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𝐶𝑣𝑒𝑥,𝑖:排気ガス中の化学種ごとの定容比熱[𝐽/𝑘𝑔 ∙ 𝐾] 




𝐼𝑎𝑖𝑟:シリンダー内のガスの慣性モーメント [kg ∙ 𝑚2] 
𝐿𝐻𝑉𝑓𝑢𝑒𝑙:燃料の低位発熱量[J/kg] 
𝐿𝑆𝑤:スワールの角運動量 [N ∙ m ∙ s] 
𝐿𝑖𝑛𝑗:燃料噴射による角運動量[N ∙ m ∙ s] 
𝐿𝑒𝑛𝑑:燃料噴射終了時の角運動量[N ∙ m ∙ s] 
𝑙:代表長さ [𝑚]  






























𝜈:動粘性係数 [Pa ∙ s]  
𝜌𝑎𝑖𝑟:吸入空気の密度 [kg/𝑚3] 
𝜌𝑓𝑢𝑒𝑙:燃料の密度 [kg/𝑚3] 


















1 章 序論 
1.1. 研究背景 
1908 年にフォード・モータ社が開発・製造したフォード・モデル T が米国において発
売された．それまで富裕層の所有物であった自動車が大量生産と低価格化により広く普及
する社会を向かえてから 1 世紀以上が経過した．世界全体の自動車販売台数は 2015 年度
に約 9 千万台に到達し，新興国(中国，インド，ASEAN 諸国を含む)のさらなる需要増加




特に 2015 年に起草されたパリ協定において条約締結国に CO2 削減目標達成に向けた国
内対策が義務化され，自動車の CO2 排出に対して厳しい目が向けられている．図 1. 1 に
国際エネルギ機関(International Energy Agency，以下 IEA)がまとめたエネルギ消費者ご
との CO2 排出量の内訳を示す(2)．乗用車の CO2 排出量は 19％，トラック等を使用する物
流業者の排出量が 9％であり，両者の排出量の合計は全体の 28%に達する．図 1. 2 に各
国の燃費・CO2 排出量規制の動向を示す．欧州連合(European Union，以下 EU)は走行
1km 当たりの CO2 排出量を 2015 年に 130g/km，2020 年に 95g/Km まで規制を強化する
予定である．日本も 1999 年施行の改正省エネ法に基づき 2011 年に 2020 年以降の CO2
排出量目標(CO2 排出量：114g/km)の取りまとめを行った．米国は 2012 年 10 月に成立






i) 電気自動車による CO2 排出量低減 





HV)と，プラグインハイブリッド(Plug-in Hybrid Vehicle，以下 PHV)の 1 台あたりでの
燃料採掘から走行時(Well-toWhell)での CO2 排出量を比較した報告が報告されている．
当該報告では内燃機関を搭載する従来の乗用車と比較し EV の CO2 排出量は少ないと分
析している(4)．ただし，EV の優位性は発電所の CO2 排出係数によるところが大きい．CO2
排出量の大きい石炭火力発電への依存割合は日本が 30%弱，発電端効率は 44.7%(燃料の
低位発熱量基準)である．一方，米国は石炭火力発電への依存割合が 40%弱と日本より高
く，効率も 40％程度と低いため PHV の CO2 排出量が EV とほぼ同等となることが指摘
されている(5)．その他諸国においても，フランスなど一部の国を除き，石炭火力のシェア
が 30%まで低下する 2040 年まで EV と PHV の CO2 排出量は同程度になると予測されて
いる．特に，中国などの新興国は石炭火力発電の割合が 80%弱と極めて高いことや，石
炭火力以外での発電量を電力需要の増加分を上回って確保していくことの困難さから EV
による CO2 低減効果は先進国と比較し小さいと見込まれる． 
乗用車のＥＶ化は電源となる発電所の CO2 排出量低減と同時に進める必要があること
から，インフラ整備を含めた対策が必要となり時間がかかると予測されている．図 1. 3 に
IEA が試算した 2050 年までの乗用車の動力源構成の予測結果を示す(6)．HV や PHV と
いった内燃機関を搭載したシステムは 2050 年においても販売量の 6 割強を占めると予想
される． 
一方，図 1.1 のＩＥＡの試算において CO2 排出量の 9％を占める商用車のＥＶ開発は乗
用車に対して遅れている．乗用型ＥＶが 2010 年に世界で初めて量産発売(日産自動車 リ
ーフ ZE0)されたのに対して，商社車では 2019 年度より三菱ふそうトラック・バスがＥ
Ｖ小型トラック eCanter を量産化する予定である(7)．eCanter の航続距離は，9 時間(交流


























HV(S300 BlueTEC HYBRID)は，CO2 排出をＥＶと同等の量 115g/km まで低減したこと
が報告されている(11)．更なる CO2 排出量の低減のため，ディーゼル PHV の開発を行う
こともあわせて発表されている．これらディーゼルＨＶの課題はシステムコストが高いこ
とが挙げられる．システムコストの低減のためエンジンの効率を高めることでモータやバ






















1860 年のフランス人 Jean-Joseph Étienne Lenoir による初の実用エンジンの実現から効







上記 4 項目は，吸気，圧縮，膨張，排気の 4 つの行程で 1 サイクルを構成する 4 ストロ
ークエンジンの基本的な動作原理と高効率化への阻害要因を記述している．当該論文から
14 年後，1876 年にドイツ人 Nikolaus August Otto による 4 ストロークエンジンが完成し

























に蓄圧式による高圧噴射を日本のデンソーが完成させるのは 1992 年である(20)．図 1.4 に
1980 年以降の乗用車ディーゼルエンジンの熱効率の推移を示す．1996 年のコモンレール
システムの採用により熱効率は向上し，2018 年時点での乗用エンジンの最高効率は 44% 
(21)である．同様にコモンレールシステムを採用した大型商用エンジンの正味熱効率は
43.5％(22)である．自動車よりもサイズが大きい舶用エンジンではあるが 2 ストロークエ































































































𝑑𝑞 =  𝐴・ℎ・(𝑇𝑔 –  𝑇𝑤)・𝑑𝜏 ⋯ (1.1) 
上記式のうち q は熱量[W]，Ａは伝熱面積[m2]，h は熱伝達率[W/m2K]，Tg はガス温度
[K]，Tw は壁面温度[K]，𝜏は伝熱時間[s]である．熱伝達率 h は熱伝達と熱伝導との比を
表す無次元量であるヌセルト数 Nu を用いて式(1.2)，(1.3)で表される． 




𝑁𝑢 ∝ 𝑅𝑒0.8 × 𝑃𝑟
1
3 ⋯ (1.3) 
上記式のうちλは流体の熱伝導率[W/mK]，L は代表長さ[m]，Re は流体の慣性力と粘
性力との比で定義されるレイノルズ数，Pr は流体の動粘度と温度拡散率の比で定義され





 上記式のうち D はエンジンのシリンダ直径[m]，𝜐 は動粘性係数[m²/s]，Ｖはガス流速











a.  遮熱エンジンの研究事例 




























(Top Dead Center，以下 TDC)近傍において短期間で燃焼を完結することによる熱効率
向上を目指した低温燃焼技術の研究が盛んに行われてきた．低温燃焼の考え方は均質圧
縮自着火(Homogeneous Charge Compression Ignition，以下 HCCI)，予混合圧縮自着火
(Premixed Charge Compression Ignition，以下 PCCI)，反応制御圧縮自着火燃焼(Rectvity 
Controlled Compression Ignition，以下 RCCI)を内包している(37)．近年，研究が行われ
ている RCCI では大量の排気再循環(Exhaust Gas Recirculaion，以下 EGR)により燃焼
温度を低下させ，冷却損失の低減効果が大きくなることが報告されている(38)．均質予混
合燃焼でありながら火花点火でなく自己着火させることにより高効率と低エミッショ
ンの達成が可能なことは Scweitzer ら(39)などにより古くから報告されていた．Ashley と
飯田(40)はエンジンの燃焼方式を分類し，この中で均一予混合気を圧縮自着火させる燃焼








PREDIC(Premixed Lean Diesel Combustion)や，柳原ら(43)の UNIBUS(Uniform Bulky 
Combustion Syste)などのコンセプトが提案されている．両コンセプトにおいて燃料噴射
時期は‐60 degree ATDC と従来よりも早期に設定され，希薄混合気の形成により排ガ
ス中の NOx と粒子状物質(Particulate Matter， 以下 PM)の同時低減を実現している．
江見(44)は，PREDIC 燃焼の壁面瞬時温度を計測し，従来燃焼よりも壁面温度が低く冷却





予混合燃焼，拡散燃焼を独立に最適化するコンセプトの二段燃焼 MULDIC (Multiple 
Stage Diesel Combustion)を提案している．MULDIC により従来のディーゼル燃焼と同
等の燃費で NOｘ，スモークを 1/2 以下に低減可能なことを報告している．島崎(46)らは
ノズル諸元の改良と排気再循環(Exhaust Gas Recirculation,以下 EGR)の組み合わせ，村







荷 に お い て は 着 火 時 期 の 制 御 性 や 完 全 に 燃 焼 が 完 結 し な い た め に 炭 化 水 素
(Hydrocarbon, 以下 HC)と一酸化炭素(Carbon monoxide, 以下 CO)が増加することが






























伝達率が Eichelberg や Woschni などの経験式と一致しないこと(62)を報告している． 
荒戸 (63)らは，冷却損失の低減と図示効率が両立する燃焼室形状を数値流体力学

























































































Fig. 1.1 Top ten CO2 emitting end-uses in IEA, 2014(2) 
 
 



































Fig. 1.3 Global portfolio of technologies for passenger light 
-duty vehicle in the 2 degree scenario(6) 
 







Fig. 1.5 Conceptual diagram of engine loss hindering improvement of thermal efficiency 
(Provided by トヨタ自動車) 
最大熱効率



























Fig. 1.7 Diesel engine system and fuel spray behavior in the combustion chamber 
Diesel engine
Fuel spray behavior 
Fuel injection system (Common rail)
Fuel injector
High pressure fuel pump
Common Rail
  
Fig. 1.8 Concept diagram explaining the phenomenon of cooling loss 
In-cylinder flow
Fuel spray
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𝜌𝑎𝑖𝑟 ∙ H ∙ 𝜔𝑆𝑤 ∙ 𝐷
4⋯(2.3) 
上記式における吸入空気の密度は以下の式(2.4)にて算出される． 




























2.3. 噴射終了時のスワール比 Sw*の定義 













∙ 𝑉𝑖𝑛𝑗 ∙ 𝑆𝑖𝑛𝜃𝑖𝑛𝑗,𝑖⋯(2.5) 
上記式(4)における i 番目の噴孔の噴射量は以下の式(2.6)を用いて算出した． 







































2.5. 燃料噴射による噴射終了時のスワール比 Sw*の変化量推算 
前章の式(2.10)を使用し，バルブ閉弁時のスワール比 Sw と噴射終了時のスワール
比 Sw*の関係を調査した． 














































Fig.2.1 The swirl flow and tumble flow  


















































Fig.2.4 Conceptual diagram of the difference between the swirl ratio Sw * after 
completion of injection and the conventional swirl ratio Sw 
 













Forward direction for swirl 
 
 
Opposite direction for swirl 
 
 








Fig.2.7 Relationship between the swirl ratio before the end of injection and the 
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ルエンジンの CO2 や排気中の有毒成分 PM の低減手法として過給圧力(1)と燃料噴射




本節では 3.2.1 項において実験に使用した単気筒エンジンの諸元，3.2.2 項は噴射終
了後のスワール比 Sw*の変更方法，3.2.3 項は燃料噴射の制御方法について述べる．








に実験装置概略図を示す．図 3.2 に実験装置の設置状況を示す． 
エ ン ジ ン の 吸 気 ・ 排 気 を 行 う バ ル ブ の 駆 動 に は 油 圧 シ ス テ ム (STURMAN 
INDUSTRIES 製  3rd Generation HVA System)を用いた．吸気バルブの開弁時期
(Intake Valve Open, 以下 IVO と記す)は燃焼時の TDC を基準(0 degree ATDC)と
して IVO:-370 degree ATDC，閉弁時期(Intake Valve Close, 以下 IVC と記す)
は,IVC:-175 degree ATDC に設定した．排気バルブの開弁時期(Exhust Valve Open，
38 
 
以下 EVO と記す)は EVO:160 degree ATD，閉弁時期(Exhust Valve Close，以下 EVC
と記す)は EVC:370 degree ATDC)に設定した． 










の開閉状況(動作モード)とスワール比 Sw との関係を示す．スワール Sw の計測に
は，シリンダ内の流れをハニカム構造のマトリックス円板に衝突させ回転トルクか
ら換算する形式のインパルス・スワールメーカ（司測研製 型番：ISM-2B）を使用
した．ポートのシャットバルブ開閉によりスワール比は最小 0.49 から 1.99 まで任
意に調整可能なことを確認した． 
燃料は JIS2 号-低硫黄軽油(JXTG エネルギー製)を使用した．表 3.2 に燃料性状を
示す．燃料の着火性を表すセタン価は 57，低位発熱量 LHV は 43000kJ/kg，硫黄分
は 0.0008vol%以下である．エンジンオイルには日本自動車技術会規格(Japanese 
Automotive Standards Organization, 以下 JASO と記す)に準拠した DH-2 オイルｘ
x(HINO 純正, ブルーリボン エンジンオイル epro エキストラ 10W-30)を使用し
た． 
 
3.2.2. エンジン実機での噴射終了時のスワール比 Sw*の変更方法 
2.3 節にて述べた噴射終了時のスワール比 Sw*の変更方法として，燃焼室中央に燃
料噴射装置(以下，インジェクタと記す)を 1 本，キャビティの外縁にインジェクタ





システムを用いた．インジェクタは市販自動車用 (株式会社 DENSO 製，ISUZU 純













18.0 となるよう深さと半径を設定した．  
図 3.6 に噴射信号のタイミングチャートを示す．燃料室中央のインジェクタはエ
ンジン回転に同期したエンジン制御ユニット(Engine Control Unit, 以下 ECU)の信
号を使用した．サイドインジェクタの噴射時期と噴射信号長さ(燃料噴射量の制御































停止まで安定した運転が可能である．本実験には ECU を用いた手法を採用した．  
ECU のハードウェア及びソフトウェアはコモンレール式ディーゼルエンジンに




ェアを用いて行う．エミュレータは ECU 内の RAM(Randam Acccese Memory)領域
にアクセスする装置であり，エミュレータを介して PC と接続された ECU は制御ソ
フトウェアからの指令により RAM 値の読み取りと書き込みが可能となる．本実験
では ECU エミュレータに DENSO 製 品名 RDS-ACE ver6.3，制御ソフトウェアに











𝜔𝑁𝑒 = (𝜃𝑖 − 𝜃𝑖−1)/(𝑇𝑖 − 𝑇𝑖−1 ) ⋯ (3.1) 
ここで，θi は割り込み処理直前のロータリーエンコーダのパルス信号角度，θi-1




𝜃𝑛 = ∆𝜃 + 𝜃𝑖 ⋯(3.2) 
∆𝜃 = ∆𝑡 × 𝜔𝑁𝑒 ⋯ (3.3) 





3.10 においてクランク角度の平均速度は 1000rpm であるが，クランク角度 0 度付
近では回転数がサイクル毎に 960rpm から 990rpm まで変化している．回転角速度
𝜔𝑁𝑒の計算インターバル 30deg と回転速度の変化幅(最小 960rpm,最大 990rpm)を用
いて，ECU の予測する噴射時期と実際のクランク角度の差を見積もると最大で 0.96
度になると見積もれる．単気筒エンジンにおいてＥＣＵを用いて制御をした場合，
噴射指令値と実噴射時期との差はクランク角度 1 度以内になることが分かった． 
ECU の噴射指令値と実噴射時期との差が燃焼に与える影響を確認する．図 3.13 に
50 サイクル分(吸気，圧縮，燃焼，排気を 1 サイクルと規定)の噴射時期及び最大筒
内圧力をクランク角度 1 度刻みにて分類した．燃料噴射は図 3.14 に噴射時期と着火
時期との関係を示す．本試験条件において噴射指令時期は-3．25 度に設定，一方実














冷却損失 QCL を投入熱量 Qin からグロスの図示仕事 W，未燃損失 Qunbern，排気損失
QEL を差し引いた残りとして定義し，式(3.4)より算出した．  
𝑄𝐶𝐿 = 𝑄𝑖𝑛 − 𝑊 − 𝑄𝐸𝐿 − 𝑄𝑢𝑛𝑏𝑒𝑟𝑛     [𝑘𝑊] ⋯ (3.4) 
𝑄𝐶𝐿 = (𝑄𝑖𝑛 − 𝑊 − 𝑄𝐸𝐿 − 𝑄𝑢𝑛𝑏𝑒𝑟𝑛)/ 𝑄𝑖𝑛 × 100  [%] ⋯ (3.4′) 
 
投入熱量 Qin， は以下の式を用いて計算した 
𝑄𝑖𝑛 = 𝑚𝑖𝑛𝑗 × 𝐿𝐻𝑉𝑓𝑢𝑒𝑙 ⋯ (3.5) 
ここで，minj は燃料噴射量を表し燃料流量の計測値を使用した．燃料流量の計測に
は，燃料配管途中に設置したコリオリ式の燃料質量流量計(エイヴィエル ジャパン
株式会社製 AVL735S)を用いた．図 3.3 に使用した燃料質量流量計の外観図を示
す．LHVfuel は燃料の低位発熱量を表し，3.2.1 節で述べた燃焼性状の計測結果を用い
た． 
グロスの図示仕事 W は以下の式を用いて算出した． 
𝑊 = ∮ 𝑃 𝑑𝑉 ⋯ (3.6) 
ここで，Ｐはエンジンの筒内圧力，dV は容積変化率を表す．グロスの図示仕事 W
の算出に使用する筒内圧力の計測には，ピエゾ式の相対圧力センサ(キスラー製 type 
6043A）とアンプ(キスラー製 type 5011B）を用いた．容積変化率 dV はエンジンの
クランク角度，エンジンのボア径(シリンダ直径)，コンロッド長から求まる容積Ｖ
を微分することにより算出した．エンジンのクランク角度は，クランク軸に取り付







排気損失 QEL は吸気と排気のエンタルピの差として，次式(3.7)より算出した． 
𝑄𝐸𝐿 = 𝑈𝑒𝑥 − 𝑈𝑖𝑛 ⋯ (3.7) 
排気と吸気のエンタルピは，式(3.8)，(3.9)を用いて算出した 
𝑈𝑒𝑥 = ∑(𝑛𝑒𝑥,𝑖 ∙ 𝑢𝑒𝑥,𝑖) = ∑ (𝑛𝑒𝑥,𝑖 ∙ ∫ 𝐶𝑣𝑒𝑥,𝑖
𝑇𝑒𝑥
298.15𝐾
∙ 𝑑𝑇)⋯ (3.8) 
𝑈𝑖𝑛 = ∑(𝑛𝑖𝑛,𝑖 ∙ 𝑢𝑖𝑛,𝑖) = ∑ (𝑛𝑖𝑛,𝑖 ∙ ∫ 𝐶𝑣𝑖𝑛,𝑖
𝑇𝑖𝑛
298.15𝐾
∙ 𝑑𝑇) ⋯(3.9) 
上式において，ni は排気及び吸気中の化学種ごとのモル数，ni は化学種ごとの内部
エネルギ，Tex は排気温度，Tin は吸気温度，Cvi は化学種ごとの定容比熱を表す．排
気・吸気中の化学種のうち考慮した成分は窒素(N2)，酸素(O2)，二酸化炭素(CO2)，
一酸化炭素(CO)，水(H2O)，一酸化窒素(NO)と炭化水素(HC)の 7 種である．各化
学種の定容比熱 Cv は 300K から 5000K の区間において JANAF の 7 係数多項式(7)
を用いて算出した近似値を使用した． 
吸気エンタルピの算出に用いる排気温度 Tex は排気バルブから 170mm の位置，吸
気温度 Tin は吸気バルブから 180mm の位置においてφ3.2 の K 型熱電対(アズワン
製 FK200)を用いて計測した．吸排気中の化学種のモル数は，吸気管の途中に設置
したコリオリ式流量計(横川電機㈱製 コリオリ流量計 ROTAMASS 3)を用いて
ガスの体積流量を計測し，ガス分析計を用いて計測した吸気ガス及び排気ガス成分
の体積分率を掛け合わせることにより求めた． 
未燃損 Qunbern は排気ガス中の全炭化水素 THC と一酸化炭素 CO のモル数に低位
発熱量をかけて算出した(8)． 
𝑄𝑢𝑛𝑣𝑒𝑟𝑛 = 𝑄𝑢𝑛_𝐻𝐶 + 𝑄𝑢𝑛_𝐶𝑂 ⋯ (3.10) 











𝑞 = 𝑥1 + 𝑥2 + ⋯ + 𝑥𝑛 ⋯ (3.11) 
ここで，ｑは計測対象の分散を示す．xi は各項の分散を示す． 
上記式が成立する場合，計測対象の標準偏差は以下の式(3.12)より求まる． 













3.3. 噴射終了時のスワール比 Sw*と冷却損失との関係解析 
本節では噴射終了後のスワール比 Sw*と冷却損失との関係を調査するため，以下の
2 条件において評価を行った． 
3.3.1 噴射前のスワール比Ｓｗを同一とし，噴射終了後のスワール比 Sw* 
を変化させた場合の冷却損失 









 本項では第 2 章，図 2.4 において示したように，噴射終了後のスワール比 Sw*を燃
料噴射の運動量により変更し冷却損失との関係を調査する．噴射終了後のスワール
比 Sw*の変更には 3.2.2 項にて述べた燃料噴射システムを用いた． 
図 3.18 に単気筒エンジンの筒内圧力，温度，熱発生率，及び燃料噴射信号を示す．










うサイドインジェクタを Opposite(図中，赤色)にて示す．Forward と Opposite の筒
内圧力は同一である．熱発生率はクランク角度‐5 度から 2 度までのセンタインジ
ェクタの燃焼は同一，クランク角度２度から 30 度までのサイドインジェクタの燃焼










(-8 度≦θ<-7 度)と-７度(-７度≦θ<-６度)に分類して比較した． 
 図 3.19 に噴射信号の時期-8 度における Forward と Opposite での冷却損失を比較
した結果を示す．初めに冷却損失の算出精度について検討する．冷却損失は 3.2.4 項
の式(3.4’)から算出した百分率で示す．図 3.19-最下段に算出した冷却損失(百分率)
の頻度分布を示す．Forward のデータ数は 187 個，Opposite は 166 個である．両者
の平均値は 2.9Pt 離れており，頻度分布は重なりあわないことを確認した．Forwatd
の標準編者は 0.41Pt，Opposite の標準編者は 0.28Ｐｔである．本実験結果は 2.3.4
項で見積もった冷却損失の標準偏差 0.47Pt に対して同等以下であった．図 3.19-最
下段左側の統計データ(平均値，標準偏差，データ個数,)を用いて，両者に統計的な
有意に差が存在するかｔ検定(9)を持ちいて確認した．図 3.19-最下段左側にデータの
歪度，及び尖度を示すが Froward,Opposite ともに正規分布とみなせる 1.5 以下であ
り，母集団が正規分布であることを仮定するｔ検定が適用可能なことを確認した．
図 3.19-最下段右側にｔ検定の結果を示す．T 検定値は 74．5，帰無仮説を「両者に
有意に差がない」(危険率 0.05)と仮定しにて計算したＰ値は 4.52ｘ10－202 である．
Ｐ値は帰無仮説を誤って信じる確率であり，Ｐ値が危険率 0.05 に対して十分に小さ
いことは帰無仮説が誤っていることを示す(9)．よって，Forward と Opposte の冷却
損失算出結果は有意に異なることを確認した．同様に，図 3.20 に噴射信号の時期-７
度における Forward と Opposite での冷却損失を比較した結果を示す．噴射信号の
時期-7 度のデータもＰ値は 1.81ｘ10－128 となり，両者が有意に異なることを確認し
た． 
図 3.19 上段に噴射前のスワール比 Sw と冷却損失の関係を示す．2 章にて述べた従
来の指標である噴射開始前のスワール比 Sw は両者で同一(Sw=0.9)であるが，
Opposite の冷却損失は Forwatd に対して 2.9Pt の小さくなった．図 3.18 に示した
ように筒内圧力，温度履歴が同一であるにも関わらず，冷却損失が小さくなったこ
とは 2 章にて述べた噴射終了後のスワール比 Sw*が影響を及ぼしている可能性があ
る．図 3.19 下段に噴射後のスワール比 Sw*と冷却損失の関係を示す．噴射後のスワ
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ール比 Sw*は 2 章の式(2.10)を用いて計算した．冷却損失が Forward に対して低下
した Opposite の噴射後のスワール比 Sw*は 0 付近，Forward の噴射後のスワール比
Sw*は 1.8 となった．冷却損失が増加する要因として，噴射終了後のスワール気流強
さが影響していることが考えられる．そのため，次に燃料噴射の運動量を変更せず
噴射前のスワール比 Sw を変更した場合の冷却損失を調査する． 
 
3.3.2. 噴射前のスワール比Ｓｗと噴射後のスワール比Ｓｗ*を変化させた場合 
本項では第 2 章，図 2.7 において示した噴射終了前のスワール Sw を燃料噴射によ
る運動量を一定として変化させた場合の冷却損失との関係を調査する．この条件に





算出結果は噴射信号の時期により-8 度(-8 度≦θ<-7 度)と-７度(-７度≦θ<-６度)
に分類して比較した． 
 図 3.21 に噴射信号の時期-8 度における冷却損失を比較した結果を示す．3.3.1 項
と同様，各点での冷却損失が有意に異なると判断出来るかについて検討する．冷却
損失は 3.2.4 項の式(3.4’)から算出した百分率で示す．図 3.21 の各データでの頻度分
布を示す．3.3.1 項と同一の条件である噴射開始前のスワール比 Sw=0.9 に対して
Sw=0.４及び Sw=1.８の頻度分布は重なりあわないことを確認した．一方，Sw=1.3




用可能なことを確認した．また，2.3.4 項で見積もった冷却損失の標準偏差 0.47Pt に








も噴射信号の時期-8 度と同様に正規分布とみなせることを尖度，歪度が 1.5 以下で
あることを確認した．表 3.8 に噴射信号の時期-７度での t 検定結果を示す．ｔ検定
の結果から，冷却損失の算出結果が有意に異なることを確認した． 






ル比 Sw=0.4 においては噴射開始前の筒内の旋回気流強度は Sw=0.9 よりも小さく
熱伝達量が小さいと考えられる．図 3.22 に冷却損失を噴終了後のスワール比 Sw*で
整理した結果を示す．噴射後のスワール比 Sw*は 3.3.1 項と同様に式(2.10)を用いて
計算した．本図においてスワールと対応して燃料噴射を行う Opposite の噴射前のス
ワール Sw=0.9 と対応するデータは，噴射終了後のスワール Sw*=-0.05 である．冷
却損失は噴射終了後のスワール Sw*=-0.05 において最小値となった．燃料噴射とス















b.) 噴射終了後のスワール比 Sw*がプラス方向に増加する場合 
i).スワール流の旋回と同一方向に燃料噴射を行う Forward の場合 
燃料噴射が持つ運動量によりスワール流が加速され，燃焼による高温ガスの
流伴った燃料噴霧の流動が大きいまま火炎が壁面に接触する． 






c.) 噴射終了後のスワール比 Sw*がマイナス方向になる場合 
   噴射終了後のスワール比 Sw*が 0 よりも小さい条件においては，スワール流
が持つ運動量に燃料噴射が打ち勝ち，高温ガスを伴った燃料噴霧が壁面に接触
することで熱伝達量が増加したと考える．また，スワール流と対応して燃料噴


















DI single cylinder  
4stroke diesel engine 
Bore×Stroke φ135mm×140mm 
Displacement 2003.9cm3 
Piston type Steel Piston 
Valve actuation Camless Hydraulic VVA 



































Fig.3.2 Test bench layout 
 
(a) Front side 
 





































Fig.3.4 Schematic diagram of the intake manifold and port  
 
(a) Top view 
 
 









Side of the air supply pipe










① ② ③ ④
Ⅰ．ヘッド入口
ヘッド+可変スワールポート(MA261339 VALVE ASSY INLET）
動作Mode スワール比 流量係数
① ② ③ ④ swirl cms
1 open open open open 1.074 0.384
2 close open open open 1.076 0.353
3 close close open open 1.844 0.196
4 close close close open 1.996 0.158
5 open open close close 0.205 0.083
6 open open open close 1.177 0.367
7 close open close open 1.319 0.312
8 open close close close 0.498 0.176




Table 3.2 Fuel properties 
( Inspection performer : JX TG エネルギー株式会社) 
 
Category Properties 
Density 15℃ kg/m3 829.7 
Kinematic viscocity 30℃ mm3 /s 3.828 
Catane Index (JIS K2280-4)  57 
Gross Calorific Value 
(Higher Heating Value, HHV) 
kJ/kg 45860 
Lower Heating Value, LHV kJ/kg 43000 
Elements  mass % 
Carbon   : 86.3 
Hydrogen : 13.6 
Nitorogen : < 0.1 
Sulfer  mass % 0.0008 
Componets Vol % 
Staturates : 77.5 














Pulse signal of rotary encoder
Phase determination signal
Common rail pressure : Fuel injection pressure
Signal from Engine



















Table 3.3 Specifications of injector  
Item Specification 
Fuel injection system 
Common rail system 
DENSO Generation 4th 
Solenoid type injector 
 (Max injection 
pressure220MPa) 
Nozzle 
Center: φ0.177×9hole  




Fig.3.8 Injector layout of the cylinder head, and spray direction of side jectors 
 
(a) Conceptual diagram on 3D model 
 









Fig.3.9 Piston cavity design and nozzle specification of the Multiple-injectors 
 









(a)Top View  
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Data of each cycle
Average of 50 cycle
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Pulse signal of 
The rotary encoder
Input the ECU 
internal clock value
and complementing 
process ΔΘ of 
cranke andgle Θn
Θn = ΔΘ + Θi







Fig.3.12 Relationship between predicted value of speed and actual engine speed  
































Fig.3.14 Relationship between injection timing and ignition timing  
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Ignition timing [deg. ATDC]
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Fig.3.17 Relationship between ignition timing and work shown  
 
Table 3.4 Test conditions 
 
誤差量の見積もり
𝑊 = ∮𝑃 𝑑𝑉
図示仕事のばらつき (0.41Pt)
圧力Pに対するセンサの誤差 ± 0.44Pt 
容積推定計算の誤差 ± 0.0５Pt
冷却損失のばらつき (0.47Pt)
𝑄𝐶𝐿/𝑄𝑖𝑛 = (1 − 𝑊/𝑄𝑖𝑛 − 𝑄𝐸𝐿/𝑄𝑖𝑛 − 𝑄𝑢𝑛𝑏𝑒𝑟𝑛/𝑄𝑖𝑛)*100 [%]
𝑄𝑖𝑛
投入熱量のばらつき (0.１Pt)
投入熱量の計測誤差 ± 0.21Pt 
𝑄_ 𝐿 = 𝑈_ 𝑥 𝑈_ 𝑛
排気損失のばらつき (0.2Pt)
排気温度の計測誤差 ± 0.01Pt 
排気ガス量の計測誤差 ± 0.2Pt 
𝑄_ 𝐿 = 𝑈_ 𝑥 𝑈_ 𝑛
未燃損失のばらつき (0.02Pt)
排気ガス成分の計測誤差 ± 0.003Pt 
排気ガス量の計測誤差 ± 0.02Pt 
Item Condition 
Engine speed 1000 rpm 
Injection quantity 
120mm3/cycle 
at 40% load 
Injection pressure 200MPa 




(Air excess ratio λ=2.5) 
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Fig.3.19 Comparison of cooling loss of the Sw * at the end of injection direction  


























swirl ratio before injection duration Sw[-]






































Data number 187 
kurtosis 0.41
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Data number 113 
kurtosis 0.15



















(injection timing -7 degree) 
Fig.3.21 Comparison of cooling loss of the Swirl ratio before injection direction  
(injection timing -8 degree) 
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Data number 142 
kurtosis 0.27


























Table 3.6 T-test of data (injection timing -8 degree) 
 
Fig.3.22 Comparison of cooling loss of the Swirl ratio after injection direction  
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Fig.3.23 Comparison of cooling loss of the Swirl ratio before injection direction  
(injection timing -7 degree) 
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Data number 158 
kurtosis -0.18


























Table 3.8 T-test of data (injection timing -7 degree) 
 
Fig.3.24 Comparison of cooling loss of the Swirl ratio after injection direction  
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4 章 噴射終了時のスワール比 Sw*による冷却損失の減少要因解析 
4.1. はじめに 












４.2.1 筒内可視化手法  







ォトロン製 FASTCAM SA-Z)を用いている．撮影速度は回転数 1000rpm において 0.1
クランク角度ごとに観察できるよう 60,000fps とし，露光時間は 1.0μs に設定した．
使用レンズ(Nikon AF-S NIKKOR 105mm f/1.4E ED)の焦点距離は 105 ㎜である． 
噴射システムは 3 章と同様である．実験条件は 3.1.1 と同様であり，噴射前のスワ
ール比 Sw=0.9 としスワールと順報告に噴射する Forward ノズルと，スワールと対応
















の輝炎は Forwatd よりも輝炎の横幅を広げながら侵入しクランク角度 20 度付近で危








た．図 4.5 に輝炎先端の角速度を算出した結果を示す．Opposite の輝炎先端の各速度














4.3.  ＣＦＤによる流動状態の解析 
4.3.1 計算手法  
図 4.6 に計算に使用したモデルを示す．モデルでは単気筒エンジンのピストン，ヘ
ッド，ライナ，バルブ形状とインジェクタを再現している．表 4.1 に計算に使用した
モデルを示す． CFD 計算には市販 CFD ソフト (Convergent Science 社製 
CONVERGETM)を用いた．計算には，乱流計算に RANS(Reynolds-Averaged Navier-
Stokes equations) k-ε high Reynolds モデル，燃料液滴の分裂挙動は KH-RT(Kelvin-
Helmholtz and Rayleigh-Taylor)モデル，燃焼計算には CTC(Characteristic Time Scale 
Combustion) 総括反応モデル，燃焼室壁面と筒内ガスとの熱流束計算には Amsden (3)
モデルを使用した．計算メッシュに直交格子であり，壁面第１層目から第 2 層目まで
を 0.25mm 格子にて計算した．  









示す．熱発生率は可視化エンジンや 3 章の実エンジンの結果と同様に Opposite の熱
発生率が Forward に対してクランク角度 10 度において増加する傾向を示しており，
エンジン試験結果を再現していると考える． 









Sw は Forward，Opposite で同じであるが，灰色の噴射終了後のスワール比 Sw*は 2
章にて述べたように Forward は加速され，Opposite は低下してることを確認した．
また燃料噴射直後(クランク角度 10 度)での噴射終了後のスワール比 Sw*は Forward











（4.1）式内の記号 q は Amsden モデルを用いて計算した熱流束，Ti=1 は壁面から第
1 層目の流体温度，Twall は壁面温度である．冷却損失が低減したヘッドやライナに
おいて，Opposite の熱伝達率は，ヘッド及びライナーにおいてクランク角 12 度(燃料
噴射終了後)以降に Forward よりも減少した．Opposite のスワール流の強度及び燃料
噴霧の移動量が低下したことにより，熱伝達率が低下したと考える．一方，ピストン


































に消失する．一方，Opposite の輝炎は Forwatd よりも輝炎の横幅を広げながら侵
入しクランク角度 20 度付近で危険が停滞する様子を確認した． 
2． 火炎先端の移動速度を算出した結果，冷却損失が最小となる噴射終了後のスワー
ル比 Sw*=-0.05(Opposite)の輝炎先端の各速度は冷却損失が最大となった噴射終









ク角 12 度(燃料噴射終了後)以降に噴射終了後のスワール比 Sw*=1.8(Forward)よ

















Fig. 4.1 Experimental setup of bottom view combustion visualization system  
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Observation diameter : φ85mm
Camera Photron SA-Z
Frame rate 60,000fps
Shutter speed 1.0 μ second

















Fig. 4.3 In-cylinder flame observation by bottom view system  
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Table 4.1 CFD calculation model 
Item Specification 
Turbulence model k-ε high Reynolds 
Spry model KH-RT 
Combustion model CTC 





Table 4.2 Calculation condition  
Fig.4.7 Equialent ratio map , actutal rate of heat release of the CFD 
(same condition as Fig.4.3) 
 
Engine speed 1000 rpm 
Total fuel injection quantity 120 mm3/str./cyl. 
Injection Pressure 200 MPa 
Excess air ratio 2.5 
EGR rate 0% 
Intake boost pressure 170 kPa [abs.] 
Intake air temperature 323.15 K 
Coolant inlet temperature 353.15 K 
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Fig.4.8 Swril ratio of each nozzle in the CFD (same condition as Fig.4.3)  
Fig.4.9 Simulated heat transfer coefincient at single cylinder engine  
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Fig.4.10 Simulated heat loss at single cylinder engine  
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1．  噴射開始前のスワール比 Sw は同一(Sw=0.9)であるが，ワール流の回転と対
応して燃料噴射を行う Opposite の冷却損失はスワール流の回転と同一方向に
燃料噴射を行う Forwatd に対して 2.9Pt の小さくなった． 
2．  燃料噴射が持つ運動量を加味した噴射終了後のスワール比 Sw*と冷却損失を
整理した場合，噴射終了後のスワール比 Sw*が増加する Forwatd の冷却損失は
増加し．噴射終了後のスワール比 Sw*が減少する Opposite の冷却損失は減少
した． 
3．  燃料噴射が持つ運動量を一定としうえで噴射終了後のスワール比 Sw*を変化
させた場合，冷却損失は噴射終了後のスワール Sw*=0 付近において最小値と
なった． 















度に消失する．一方，Opposite の輝炎は Forwatd よりも輝炎の横幅を広げな
がら侵入しクランク角度 20 度付近で危険が停滞する様子を確認した． 
8． 火炎先端の移動速度を算出した結果，冷却損失が最小となる噴射終了後のスワ
ール比 Sw*=-0.05(Opposite)の輝炎先端の各速度は冷却損失が最大となった噴

















































を示す．噴射終了後のスワール比 Sw*が 0 付近になる 3 章で検討した噴射系は従来
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Fig.5.2 Compare the injection system layout of the conventional diesel and opposite 
injection for the swirl flow that the injection system used in this study. 
Table 5.1 Test conditions 
Item Condition 
Engine speed 1000 rpm 
Injection quantity 
240mm3/cycle 
at 90% load 
Injection pressure 200MPa 




(Air excess ratio λ=2.5) 

















Conventional diesel combustion Opposite injection for swirl flow
(The injection system used in this study)
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Fig.5.2 Profiles of pressure in cylinder, rate of heat release, and injection signal 

























































































Crank angle [deg. ATDC]
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Mechanical loss44.0 44.5 45.0 
7.1 7.2 7.1 
16.5 14.8 13.0 















































































理は、画像内の特定領域(以下 A1.1 の 2 次元行列では 9 個の画素に注目)においてそ
の領域内で中央値(対象の画素値をソートしたときのちょうど真ん中の大きさの値)に
領域真ん中の画素値を置き換えていく． A1.1 に示す 2 次元行列では、中央の 18 は明
らかに真ん中より値が大きくノイズと思われるが、この値を(1,2,2,5,5,6,7,8,18)の真
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